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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
 
ABSTRAKT 
Cílem této bakalářské práce je nalézt optimální převodové poměry pro projetí jednoho kola 
závodního vozu formulového typu v nejkratším možném čase. Práce je rozdělena do dvou 
částí – teoretické a praktické. V první části jsou shrnuty základní poznatky podélné 
dynamiky závodních vozidel, v druhé části je popsán algoritmus pro nalezení optimálních 
převodových poměrů vytvořený v programovém prostředí MATLAB. 
 
KLÍČOVÁ SLOVA 
podélná dynamika, závodní vůz, převodový poměr, optimalizace, MATLAB 
ABSTRACT 
Aim of this thesis is to find optimum gear ratios for completing one lap in formula-type 
racing car in minimum possible time. Thesis is divided into two parts – theoretical and 
practical. In the first part basic knowledge of longitudinal dynamics of racing cars is 
summarized, in the second part gear ratio optimization algorithm created in MATLAB is 
presented. 
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ÚVOD 
 
ÚVOD 
Motorsport je odvětvím průmyslu, ve kterém hraje čas nejdůležitější roli. O vítězství mohou 
rozhodovat jak hodiny, minuty, tak i tisíciny sekundy. Hovoříme-li o automobilovém 
motorsportu, vůz musí v závodě fungovat jako celek, ve kterém nezáleží pouze na jeho 
potenciálu a schopnostech jezdce, ale i na konkrétním nastavení pro danou trať – tedy na 
každém detailu, který může, byť nepatrnou měrou, ovlivnit výsledný čas. Snahou závodních 
inženýrů je vyšetřit tyto aspekty a optimalizovat je tak, aby způsobily co nejmenší časové 
ztráty. 
Při jízdě vozidlo silově interaguje s okolím, což značně ovlivňuje jízdu. V podélném směru to 
jsou síly odporové a hnací, jízdu však ještě navíc ovlivňuje síla normálová. Jízdní odpory 
značně závisí na rychlosti pohybu vozidla. Můžeme sem zařadit odpory aerodynamický, 
stoupání, valivý a odpory setrvačných sil. Původcem hnací síly je motor, jehož točivý moment 
se přes převodové ústrojí a rozvodovku převádí na kola. Normálová síla se skládá 
z aerodynamické vztlakové síly a složky gravitační síly kolmé k vozovce. Její velikost 
ovlivňuje většinu odporů i přilnavost pneumatik k vozovce. 
Aby závodní vůz dokázal plně využít potenciál motoru, je třeba vybrat vhodné převodové 
poměry pro danou trať. Obvykle se postupuje tak, že se vytvoří počítačová simulace daného 
problému a poté se výsledky ověří v praxi. V druhé části této práce je prezentován algoritmus 
pro výběr optimálních převodů, který byl vypracován v programovém prostředí MATLAB. 
Algoritmus je zjednodušen na rovné úseky a je možno jej využít například pro závody 
Formule Student. 
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1 PODÉLNÁ DYNAMIKA ZÁVODNÍCH VOZIDEL 
1.1 SOUŘADNÝ SYSTÉM 
Pro názornost je vhodné zavést souřadný systém, na kterém budou dále demonstrovány 
základy podélné dynamiky. Počátek tohoto systému volíme v těžišti vozidla a jeho osy jsou 
naznačeny v Obr. 1. V těchto osách lze také definovat síly a silové momenty. Síly podélné v 
ose x, síly boční v ose y a síly nadnášecí (např. aerodynamický vztlak) v ose z. Momenty 
působící na vozidlo jsou: klopný (osa x), klonivý (osa y) a stáčivý (osa z) [1]. 
 
Zatímco klopný a stáčivý moment nemají zásadní vliv na podélnou dynamiku, moment 
klonivý v ní hraje důležitou roli. Tento moment je způsoben setrvačnými silami a způsobuje 
nerovnoměrné zatížení přední a zadní nápravy. Pro účely této bakalářské práce bude uvažován 
rovinný dynamický model dvounápravového vozidla, tedy takový, ve kterém se uvažuje 
totožné zatížení levého i pravého kola nápravy. 
1.2 SÍLY PŮSOBÍCÍ NA VOZIDLO 
1.2.1 AERODYNAMICKÉ SÍLY 
Aerodynamické síly hrají v dynamice vozidel významnou roli. Tyto síly obvykle dosahují 
relativně vysokých hodnot a je s nimi potřeba efektivně naložit. Zvláště v motorsportu se 
výkonnost vozu výrazně odvíjí od výkonnosti aerodynamického balíčku.  
  
Obr. 1 Souřadný systém [1] 
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Aerodynamické odporové síly (směr osy x) můžeme považovat v provozních rychlostech za 
nejvýznamnější ze všech odporových sil. Vznikají dvěma základními mechanismy – 
působením třecích a tlakových sil. Tyto jevy budou podrobněji vysvětleny v následujícím 
textu. 
Boční síly (směr osy y) mohou velmi negativně ovlivnit průjezd zatáčkami i celkové chování 
vozidla. Jejich cílené využití ale není časté. Můžeme se s nimi setkat například při blízkém 
průjezdu jiného vozu nebo při foukání větru. Tyto síly ale vznikají velmi nepravidelně a tudíž 
je ve výpočtech zanedbáváme. 
Aerodynamický vztlak (směr osy z), u závodních monopostů záporný vztlak neboli přítlak, je 
jev, který do jisté míry zvyšuje celkový odpor vozidla zvýšením normálové síly na kolech. 
Zvýšením normálové síly lze ale naopak mnohem lépe využít potenciál pneumatik. To se 
nejvíce projeví v rychlých zatáčkách, kde je pro rychlý průjezd potřeba co nejvyšší 
přilnavosti.  
HUSTOTA A VISKOZITA 
Hustota je fyzikální veličina udávající hmotnost na jednotkový objem látky. Průměrná hustota 
ρ je definována rovnicí (1), kde m je hmotnost tělesa a V je objem tělesa.  
 𝜌 =  
𝑚
𝑉
 (1) 
Dynamická viskozita je fyzikální veličina udávající odpor tekutiny vůči relativnímu pohybu. 
Látka je tím viskóznější, čím většími smykovými silami působí vůči relativnímu pohybu. 
Názorně si ji lze představit na příkladu dvou povrchů, jednoho nehybného a druhého 
pohybujícího se konstantní rychlostí, mezi nimiž se nachází viskózní tekutina. Částice 
tekutiny mezi plochami mají tendenci brzdit pohyblivý povrch. 
Viskozita µd lze vyjádřit ve tvaru (2), kde τ je smykové napětí, T je smyková síla, l je 
vzdálenost obou ploch, S je plocha pohybující se desky a v∞ je rychlost pohybu desky [3]. 
Smyková síla, potažmo smykové napětí, je původcem třecího aerodynamického odporu. 
PROUDNICE 
Proudnice jsou křivky ilustrující proudění vzduchu v blízkosti jedoucího auta. Lze je dobře 
vizualizovat například v CFD 1  simulacích nebo v aerodynamických tunelech, kde je vůz 
ofukován zabarveným plynem, jehož vlastnosti se co nejvíce podobají vlastnostem vzduchu. 
Takto získané křivky nám poskytují mnoho informací o celkovém proudění tekutiny kolem 
vozu.  
Kopírují-li proudnice v blízkosti povrchu přesně tvar karoserie, hovoříme o přilnutém 
proudění. Naopak, pokud se proud vzduchu neřídí přesným tvarem povrchu, jedná se o 
                                                 
1
 z anglického Computational Fluid Dynamics neboli počítačová simulace dynamiky tekutin 
 µ𝑑 =  
𝜏𝑙
𝑣∞
 =  
𝑇𝑙
𝑆𝑣∞
 (2) 
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odtržené proudění. Obvykle má odtržené proudění za vozem za následek turbulence, které 
jsou znatelné i daleko za vozidlem [3].  
 
 
MEZNÍ VRSTVA 
Představme si ustálený proud vzduchu foukající na rovinné těleso s ostrou náběhovou hranou. 
Před tělesem má proud vzduchu laminární charakter (viz dále) a ve všech místech se pohybuje 
konstantní rychlostí. V místě kontaktu s povrchem je v důsledku tření rychlost proudu nulová. 
Tím v blízkosti povrchu vzniká nerovnoměrné rozložení rychlosti a do určité vzdálenosti od 
povrchu je rychlost proudění nižší než rychlost hlavního proudu. Oblasti, kde tento jev 
nastává, se říká mezní vrstva. Mezní vrstva má na počátku nulovou tloušťku a s rostoucí 
vzdálenosti od počátku plochy se zvětšuje [1]. 
 
 
LAMINÁRNÍ A TURBULENTNÍ PROUDĚNÍ 
Laminární proudění je takové, kdy o pohybujícím se vzduchu můžeme říci, že je ustálený, 
tedy že jeho proudnice jsou rovnoběžné. Může se ale stát, že se proud vzduchu při stejné 
průměrné rychlosti navíc krátkodobě pohybuje do různých směrů. Takové proudění se 
označuje jako turbulentní [3]. 
Obr. 3 Mezní vrstva [5] 
Obr. 2 CFD simulace vozu Hennessey Venom GT [3] 
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Kritériem, pomocí kterého jsme schopni určit, zda se jedná o laminární, či turbulentní 
proudění, je Reynoldsovo číslo. Překročí-li lokální Reynoldsovo číslo na délce vozu mezní 
hodnotu, laminární proudění se změní v turbulentní.  Místo, kde k tomuto jevu dochází, se 
nazývá místem přeměny. Mezní vrstva u proudění turbulentního je obecně širší než u 
laminárního, což má za následek zvýšení aerodynamického odporu.  
Posouzení typu proudění je velmi důležité pro závodní inženýry, protože výrazně ovlivňuje 
místo odtržení proudu a tím jak aerodynamický odpor, tak i vztlak, respektive přítlak. 
Obvykle když vůz projíždí neovlivněným prostředím, převažuje laminární proudění. Naopak 
jevy jako vítr nebo kolem projíždějící vozidlo mají za následek turbulentní proudění. 
Laminární proudění se může po délce povrchu vozu změnit v turbulentní [3]. 
BERNOULLIHO ROVNICE 
Bernoulliho rovnice je vyjádřením zákona zachování mechanické energie pro ustálené 
proudění. Dává do souvislosti rychlost proudění a tlak. Lze zapsat jako (3), kde pS je statický 
tlak vzduchu a v rychlost pohybu
2
.  
Z rovnice je zřejmé, že snížením rychlosti při konstantní hustotě vzduchu se zvýší statický 
tlak. Tohoto principu se v motorismu využívá ke generování přítlaku. V místech, kde 
karoserie usměrňuje proud vzduchu vzhůru (například na kapotě), vzrůstá tlak. Naopak, tam 
kde se karoserie sklání dolů, vzniká podtlak. Z tlakového profilu podél vozu lze získat 
rychlostní profil obtékajícího vzduchu. Navrhne-li se vůz tak, aby vzduch pod podvozkem 
proudil rychleji, než po kapotáži, vzniká záporná vztlaková síla a auto je přitlačováno 
k vozovce. Celková generovaná přítlačná síla FLA se může vyjádřit pomocí rovnice (4), 
                                                 
2
 v aerodynamice bývá písmenem v označována náporová rychlost, tedy rychlost relativního pohybu; pro 
jednoduchost bude uvažována rovnost náporové a skutečné rychlosti 
 
𝑝𝑆
𝜌
+  
𝑣2
2
= 𝑘𝑜𝑛𝑠𝑡. (3) 
Obr. 4 Laminární a turbulentní proudění [6] 
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kde cP je součinitel aerodynamického přítlaku a Sx je plocha čelního průmětu vozu. Tuto sílu 
můžeme rozdělit na síly působící na přední, respektive na zadní nápravu zavedením 
koeficientů cf, respektive cr. Přítlačné síly FLAf  a FLAr pak vyjádříme jako (5) pro přední a (6) 
pro zadní nápravu, přičemž platí, že součet koeficientů cf a cr je roven cP [3].  
V místě, kde se karoserie svažuje a vzniká podtlak, často dochází k odtržení proudu vzduchu. 
Tomuto jevu napomáhá zvlášť turbulentní proudění, protože rychlost částic vzduchu fluktuuje 
do všech směrů. V zádi vozidla, kde se vyrovnávají přetlak a podtlak, vznikají okrajové víry. 
Tyto víry způsobují tzv. indukovaný vzdušný odpor. Odpor je tím větší, čím dříve dojde 
k odtržení proudu vzduchu od karoserie [3], [7]. 
Tlakový aerodynamický odpor vzniká rozdílem tlaků před a za vozidlem. V místě 
počátečního kontaktu s vozem rychlost prudce klesá, což má dle Bernoulliho rovnice (3) za 
následek vzrůst tlaku. Za vozidlem, kde zavířený vzduch má vysokou rychlost, tlak naopak 
klesá. Rozdíl tlaku pak způsobuje sílu ve směru proudění, tedy proti směru pohybu vozidla 
[3]. 
Aerodynamický odpor ještě zahrnuje další složky – odpory, které vznikají při průchodu 
vzduchu chladicím a větracím systémem a odpory vznikající vířením a třením vzduchu u 
otáčejících se kol [8]. 
Aerodynamickou odporovou sílu FDA můžeme vyjádřit podobně jako sílu přítlačnou pomocí 
vztahu (7), 
kde cx je součinitel aerodynamického odporu zahrnující všechny výše popsané odpory [3]. 
  
 𝐹𝐿𝐴 =  
1
2
𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2 (4) 
 𝐹𝐿𝐴𝑓 =  
1
2
𝑐𝑓𝜌𝑆𝑥𝑣
2 (5) 
   
 𝐹𝐿𝐴𝑟 =  
1
2
𝑐𝑟𝜌𝑆𝑥𝑣
2 (6) 
 𝐹𝐷𝐴 =  
1
2
𝑐𝑥𝜌𝑆𝑥𝑣
2 (7) 
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Tab. 1 Hodnoty součinitele odporu cx a čelní plochy Sx [8] 
Typ vozidla cx [-] Sx [m
2
] 
Osobní automobily 0,3 – 0,4 1,6 – 2,0 
Sportovní vozy 0,3 – 0,35 1,3 – 1,6 
Závodní vozy – nekrytá kola 0,4 – 0,6 0,7 – 1,3 
Závodní vozy – krytá kola 0,25 – 0,35 0,8 – 1,5 
 
1.2.2 ODPOR STOUPÁNÍ 
Snad každý ví, o kolik je těžší vyjet na jízdním kole příkrý kopec než ten samý kopec sjet 
dolů. Stejně tak je tomu i u automobilů. Stoupání vozovky výrazně ovlivňuje podélné 
zrychlení vozu, a to jak při rozjezdu, tak i při brzdění. 
Odpor stoupání můžeme jednoduše vyjádřit z rozboru sil působících na vůz. Rozložíme-li 
gravitační sílu G (8) do souřadného systému x a z, dostaneme rovnice (9) a (10), ve kterých m 
je hmotnost vozidla, g je gravitační zrychlení, φ je úhel stoupání a indexy x a z označují směr 
rozložených sil3. 
 
                                                 
3
 v rovnici (10) je uvažována absolutní hodnota síly Fz 
 𝐺 = 𝑚𝑔   (8) 
   
 𝐹𝑥 = 𝐺 sin(𝜑) = 𝐺𝑥 (9) 
Obr. 5 Silový rozbor odporu stoupání [9] 
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Z Obr. 5 je zřejmé, že aerodynamické přítlačné síly nepřispívají k odporovým silám stoupání 
(směr x), pouze zvyšují normálovou sílu, kterou působí vozovka na pneumatiky. 
Odporovou sílu stoupání FRG tedy můžeme zapsat jako (11). 
1.2.3 NORMÁLOVÁ SÍLA 
Celková normálová síla je síla, kterou působí vozovka na pneumatiky a je dána součtem 
složky gravitační síly kolmé k vozovce a aerodynamické přítlačné síly (12). 
Je-li potřeba rozdělit normálovou sílu mezi přední a zadní nápravu, musíme do rovnice (12) 
zahrnout inerciální posun těžiště vozu způsobený setrvačnými silami. 
Uvažujeme-li výšku těžiště automobilu nad povrchem vozovky ve výšce h, klidové poměrné 
zatížení zadní nápravy pr, rozvor L a zrychlení a, vyjádříme normálovou sílu působící na 
zadní nápravu Zr vztahem (13).  
Výrazy na pravé straně rovnice (13) zastupují (v pořadí) statické zatížení zadní nápravy a vliv 
klonivého momentu způsobený podélným zrychlením, stoupáním a aerodynamickým 
přítlakem [10]. 
Odečtením rovnice (13) od (12) dostáváme normálovou sílu na přední nápravě Zf (14). 
1.2.4 VALIVÝ ODPOR 
Další důležitou silou ovlivňující podélnou dynamiku je valivý odpor. Je to dominantní 
odporová síla při nízkých rychlostech a její velikost je výrazně ovlivněna normálovou silou 
působící na kola. 
Při odvalování pneumatiky po vozovce se jak pneumatika, tak povrch vozovky v místě 
kontaktu deformují a tím vzniká plocha, přes kterou mezi sebou kolo a vozovka interagují. 
Vozovka je zpravidla řádově tužší než pneumatika, a tak její průhyb zanedbáváme. 
Pneumatika se po odvalení z kontaktní plochy opět vrací do kruhovitého tvaru. 
   
 𝐹𝑧 = 𝐹𝐿𝐴 +  𝐺 cos(𝜑) = 𝐹𝐿𝐴 + 𝐺𝑧 (10) 
 𝐹𝑅𝐺 = 𝐹𝑥 = 𝐺 sin(𝜑) = 𝑚𝑔 sin(𝜑) (11) 
 𝑁 = 𝐺𝑧 + 𝐹𝐿𝐴 = 𝑚𝑔 cos(𝜑) +  
1
2
𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2 (12) 
 𝑍𝑟 =  𝑚𝑝𝑟𝑔 cos(𝜑) + 𝑚
ℎ
𝐿
𝑎 + 𝑚𝑔
ℎ
𝐿
sin(𝜑) +
1
2
𝑐𝑟𝜌𝑆𝑥𝑣
2 (13) 
 𝑍𝑓 =  𝑚(1 − 𝑝𝑟)𝑔 cos(𝜑) − 𝑚
ℎ
𝐿
𝑎 − 𝑚𝑔
ℎ
𝐿
sin(𝜑) +
1
2
𝑐𝑓𝜌𝑆𝑥𝑣
2 (14) 
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Vlivem ztrát v pneumatice, které se mění v teplo, jsou síly potřebné ke stlačení pneumatiky 
větší, než síly, jimiž pneumatika působí na vozovku při navracení se do kruhového tvaru. To 
má za následek větší měrné tlaky v přední části kontaktu, než v zadní. Reakce vozovky proto 
působí v přední půlce kontaktu. Tato reakce má stejnou velikost jako normálová síla, takže 
vytváří moment síly působící proti pohybu pneumatiky [8]. 
 
Pro výpočet odporové síly z momentu potřebujeme definovat součinitel valivého odporu f. 
Rovnice (15), ve které e je rameno valivého odporu a rd dynamický poloměr kola
4, nám udává 
vztah pro výpočet tohoto součinitele.  
Tab. 2 Součinitel valivého odporu pro různé typy vozovky [8] 
Povrch f [-] Povrch f [-] 
Asfalt 0,01 – 0,02 Polní cesta - mokrá 0,08 – 0,20 
Beton 0,015 – 0,025 Hluboký písek 0,15 – 0,30 
Dlažba 0,02 – 0,03 Čerstvý sníh 0,20 – 0,30 
Polní cesta - suchá 0,04 – 0,15 Náledí 0,01 – 0,025 
 
Má-li součinitel valivého odporu pro přední i zadní kola stejnou hodnotu, můžeme vyjádřit 
valivou odporovou sílu FRR pomocí rovnice (16). V opačném případě je opět nutné rozdělit 
sílu mezi přední a zadní nápravu. 
Součinitel valivého odporu v sobě zahrnuje vlivy, jako jsou například teplota pneumatik a 
jejich nahuštění, rychlost odvalování, sbíhavost kol, skluz, materiál nebo konstrukční 
                                                 
4
 vzdálenost středu kola a kontaktní plochy 
 𝑓 =
𝑒
𝑟𝑑
 (15) 
 𝐹𝑅𝑅 = 𝑓(𝑍𝑓  +  𝑍𝑟) =  𝑓𝑁 = 𝑓 (𝑚𝑔 cos 𝜑 +  
1
2
𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2) (16) 
Obr. 6 Princip vzniku valivého odporu [11] 
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provedení. Pro účely této bakalářské práce bude pro jednoduchost uvažována konstantní 
hodnota tohoto koeficientu pro všechna kola. 
TEPLOTA A TLAK 
Ztráty energie v pneumatikách jsou velmi citlivé na změny teplot – bývají větší při nižších 
teplotách. Navíc, zvýšením teploty se rozpíná vzduch v pneumatikách a zvyšuje se tlak, což 
zmenšuje míru deformace. Výsledkem je další snížení hodnoty součinitele [12]. 
RYCHLOST 
Valivý odpor je ovlivněn rychlostí odvalování. Pneumatika není schopna vyrovnávat 
deformace v přední části kontaktní plochy. Tím se snižuje tlak v zadní části a reakční síla od 
vozovky se posouvá více vpřed. Při vysokých rychlostech se navíc rozkmitává vnější část 
běhounu, což má negativní vliv na odpor [8]. 
MATERIÁL A KONSTRUKCE 
Valivý odpor je funkcí tuhosti pneumatik. Ta je dána konstrukcí a materiálem. Snadno ji lze 
upravit například změnou tloušťky bočních stěn, vzorkem běhounu, vnitřními podporami 
nebo opotřebením pneumatik [1]. 
1.2.5 ODPOR ZRYCHLENÍ 
Podle 3. Newtonova pohybového zákona by na každé těleso pohybující se se zrychlením měla 
působit setrvačná síla FIn bránící tomuto pohybu. Ani automobily nejsou výjimkou. Tuto sílu 
můžeme dle 2. Newtonova pohybového zákona pro translační pohyb vyjádřit jako (17). 
V automobilech se ale nacházejí i rotační části, které je nutno zohlednit. Zavedením momentu 
setrvačnosti J a valivého poloměru kol5 rk můžeme dle [8] vyjádřit odpor rotačních částic jako 
(18). 
Celkový odpor setrvačných sil pak lze zapsat jako součet obou složek (19). 
                                                 
5
 vzdálenost středu kola a pólu relativního pohybu 
 𝐹𝐼𝑛𝑡 = 𝑚𝑎   (17) 
 𝐹𝐼𝑛𝑟 =  ∑
𝐽𝑖
𝑟𝑑𝑖𝑟𝑘𝑖
𝑎
𝑖
   (18) 
 𝐹𝐼𝑛 =  𝐹𝐼𝑛𝑡 +  𝐹𝐼𝑛𝑟 = (𝑚 + ∑
𝐽𝑖
𝑟𝑑𝑖𝑟𝑘𝑖
𝑖
) 𝑎   (19) 
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V tomto výpočtu se zohledňují účinky od kol, motoru a převodového ústrojí. Ve výpočtu je 
třeba vyjádřit tyto účinky jako funkci zařazeného převodu a rychlosti pohybu. Z důvodu 
zjednodušení se zavádí součinitel vlivu rotačních částí ϑ. Odpor potom můžeme přepsat do 
rovnice (20). 
1.2.6 HNACÍ SÍLA 
V předchozím textu byly popsány všechny uvažované jízdní odpory, takže pro uzavření této 
kapitoly je už třeba jen popsat sílu, která tyto odpory překonává – hnací sílu Fw. Rotační 
pohyb motoru je přes převodové ústrojí a rozvodovku přenesen do kol, která se odvalují po 
vozovce. Odvalováním vzniká reakční síla, která uděluje autu zrychlení. 
Hnací síla je závislá na dynamickém poloměru poháněných kol, převodových poměrech6 
převodovky iT a rozvodovky if, točivém momentu motoru Me při daných otáčkách n a celkové 
mechanické účinnosti η. 
Protože točivý moment motoru bývá závislý na jeho otáčkách, je účelné vyjádřit vztah mezi 
rychlostí vozidla a otáčkami motoru. Pokud známe rychlost vozidla a zařazený převodový 
stupeň, otáčky motoru jsou úměrné rychlosti podle vztahu (22), kde cw je obvod kola 
vypočtený podle rovnice (23) [10]. 
                                                 
6
 převodový poměr je definován jako podíl otáček hnaného a hnacího hřídele 
 𝐹𝐼𝑛 = 𝜗𝑚𝑎  (20) 
 𝐹𝑤 =  
1
𝑟𝑑
𝑀𝑒𝑖𝑇𝑖𝑓𝜂  (21) 
 𝑛 =  
1
𝑐𝑤
𝑣 𝑖𝑇𝑖𝑓 (22) 
Obr. 7 Rotační části automobilu [8]  
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Dáme-li do souvislosti odporové síly působící v ose x a sílu hnací, získáme rovnici (24) a 
jejím následným vyjádřením dospějeme k výrazu (25). V rovnicích se navíc vyskytuje 
koeficient k, který určuje, zda je motor v záběru. Pro k = 1 vůz zrychluje (jízda na plný plyn), 
pro k = 0 není z motoru na kola přenášen žádný točivý moment a vůz proto zpomaluje 
(například při přeřazování). 
Z tohoto vztahu je pak snadné vyjádřit zrychlení vozu limitované motorem ae jako (26). 
Rovnici (26) lze řešit v diferenciálním tvaru zavedením derivací (27) a (28). 
Takto získaná rovnice má tvar (29) [10]. 
 
  
   
 𝑐𝑤 = 2𝜋𝑟𝑑 (23) 
 𝐹𝐼𝑛 =  𝑘𝐹𝑤 − 𝐹𝑅𝑅 − 𝐹𝑅𝐺 − 𝐹𝐷𝐴  (24) 
   
 𝜗𝑚𝑎𝑒 =  
𝑘
𝑟𝑑
𝑀𝑒𝑖𝑇𝑖𝑓𝜂 −  𝑓 (𝑚𝑔 cos(𝜑) +  
1
2
𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2) −  𝑚𝑔 sin(𝜑) − 
1
2
𝑐𝑥𝜌𝑆𝑥𝑣
2  (25) 
 
𝑎𝑒 =  
𝑘
𝑟𝑑
𝑀𝑒𝑖𝑇𝑖𝑓𝜂 −  𝑓 (𝑚𝑔 cos(𝜑) +  
1
2 𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2) −  𝑚𝑔 sin(𝜑) −  
1
2 𝑐𝑥𝜌𝑆𝑥𝑣
2
𝜗𝑚
  
(26) 
 𝑣 = ?̇? (27) 
   
 𝑎 = 𝑣 ̇ =  ?̈?  (28) 
 
𝑥?̈? =  
𝑘
𝑟𝑑
𝑀𝑒𝑖𝑇𝑖𝑓𝜂 −  𝑓 (𝑚𝑔 cos(𝜑) +  
1
2 𝑐𝑃𝑆𝑥?̇?
2) −  𝑚𝑔 sin(𝜑) −  
1
2 𝑐𝑥𝜌𝑆𝑥?̇?
2
𝜗𝑚
  
(29) 
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1.3 HNACÍ ÚSTROJÍ 
Do hnacího ústrojí zahrnujeme ty části vozu, které transformují pohonnou energii v pohyb. 
Jsou to motor, měnič charakteristik (spojka nebo hydrodynamický měnič), převodovka a 
rozvodovka. 
1.3.1 MOTOR 
Motor lze charakterizovat jeho výkonem Pe a točivým momentem. Obě veličiny jsou závislé 
na otáčkách motoru a jejich maxima zpravidla nepřísluší stejným otáčkám. Zážehové motory 
dosahují maximálního momentu ve vyšších otáčkách než vznětové. Z Obr. 8 je také zřejmé, 
že vznětové motory poskytují větší točivý moment, který při snižováním otáček navíc roste, 
což řidič ocení především při jízdě do kopce. Mezi výhody zážehového motoru naopak patří 
větší rozpětí pracovních otáček a nižší hmotnost vzhledem k dosahovanému výkonu motoru. 
 
Je-li známa výkonová a momentová křivku motoru, je možné vyjádřit výkon Pw a moment Mw 
na kolech. Při přenosu výkonu a točivého momentu z motoru na kola dochází k mechanickým 
ztrátám v převodovém ústrojí. Zohlední-li se tato skutečnost, pro výkon a moment na hnacích 
kolech platí (30), respektive (31). 
Provede-li se výpočet momentu na hnacích kolech (31) pro celou oblast pracovních otáček a 
všechny převodové stupně vozidla a následně se dle rovnice (22) přepočtou otáčky motoru na 
rychlost při daném zařazeném stupni, získá se závislost mezi hnacím momentem na kolech a 
rychlostí vozidla. Podělením hnacího momentu dynamickým poloměrem pak dostáváme 
hnací sílu. Obr. 9 ukazuje využití momentu při daných převodových stupních [8]. 
 𝑃𝑤 = 𝑃𝑒𝜂 (30) 
   
 𝑀𝑤 =  𝑀𝑒𝑖𝑇𝑖𝑓𝜂 (31) 
Obr. 8 Momentové a výkonové křivky zážehového (vlevo) a vznětového (vpravo) motoru [12] 
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Jak je vidět, při většině rychlostí je možné použít více převodových stupňů. Hnací síla je větší 
na nižších převodových stupních, proto se pro maximální zrychlení obvykle používá nižších 
stupňů. Při vyšších otáčkách moment strmě klesá. Při rychlosti, kde se momentové křivky 
dvou po sobě jdoucích převodových stupňů protnou, je výhodnější přeřadit na vyšší stupeň 
[16].  
Pokud bychom chtěli z motoru získat maximální výkon Pmax, museli bychom motor stále 
udržovat v otáčkách, ve kterých je takový výkon poskytován. To by v praxi znamenalo 
použití ústrojí s plynulou změnou převodu, což je povětšinou v motorsportu zakázáno. Křivka 
konstantního výkonu udává maximální dosažitelnou hnací sílu. Její rovnici můžeme vyjádřit 
z definice výkonu (32), odkud plyne její hyperbolický tvar. 
Převody jsou proto voleny tak, aby co nejpřesněji kopírovaly tuto křivku, jak je zřetelné 
z Obr. 10. Vyšrafované oblasti reprezentují nevyužitý výkon motoru7 [1].  
Využitelná oblast výkonu je shora limitována přilnavostí pneumatik (viz dále). 
 
                                                 
7
 při rozjezdu z nulové rychlosti nastává problém – žádný převodový stupeň ji nedokáže svým rozmezím 
pracovních otáček pokrýt; proto se používá měnič charakteristik, který tuto prázdnou oblast vyplní 
 𝑃𝑚𝑎𝑥 = 𝐹𝑤𝑣 →  𝐹𝑤 =  
𝑃𝑚𝑎𝑥
𝑣
 (32) 
Obr. 9 Hnací síla v závislosti na rychlosti vozidla [14] 
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1.3.2 MĚNIČE CHARAKTERISTIK 
Za motorem se nachází komponenta, která dokáže upravovat výstupní charakteristiky motoru 
na hřídeli před vstupem do převodovky – měnič charakteristik. Je to součást nezbytná pro 
rozjezd, přeřazování nebo zastavování automobilu. Typickými zástupci této funkce jsou 
spojka a hydrodynamický měnič. 
SPOJKA 
Spojka je zařízení, které dokáže měnit otáčky motoru na hřídeli. Funguje na principu dvou 
třecích kruhových desek. Je-li spojka sepnutá, nedochází mezi deskami k prokluzu, takže 
vstupní a výstupní otáčky na hřídelích se rovnají. Avšak pokud se spojka povoluje, začne 
docházet k prokluzu mezi třecími deskami a výstupní otáčky se snižují, moment však zůstává 
nezměněn. Na základě těchto poznatků můžeme definovat účinnost spojky ηc jako poměr 
výstupních (index 2) a vstupních (index 1) otáček (33). 
Protože se momenty na výstupu a vstupu spojky rovnají, z definice výkonu (34) je vidět, že 
účinnost lze vyjádřit i poměrem výstupního a vstupního výkonu (33). 
 𝜂𝑐 =  
𝑛2
𝑛1
=  
𝑃2
𝑃1
 (33) 
 𝑃𝑖 = 𝑀𝑖𝑛𝑖 (34) 
Obr. 10 Využití výkonu motoru [14] 
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HYDRODYNAMICKÝ MĚNIČ 
Druhým typem měničů charakteristik je hydrodynamický měnič. Jedná se o sofistikovanější 
zařízení, než je spojka, protože dokáže měnit nejenom výstupní otáčky, ale i výstupní 
moment. Skládá se ze čtyř hlavních částí – turbíny, čerpadla, statoru a jednosměrné spojky.  
 
Ve chvíli, kdy motor začne pohánět pevně připojené čerpadlo, tekutina v turbíně koná 
zrychlený rotační pohyb. Tekutina se odstředivou silou z lopatek čerpadla dostává do turbíny, 
kterou roztáčí ve stejném směru a dále proudí skrz stator do čerpadla. Tento proces zvyšuje 
průtok v čerpadle, čímž se zvyšuje moment. Během této fáze bývá uzamčena spojka 
zabraňující rotaci statoru proti smyslu otáčení turbíny a převažuje spirálovité proudění. Čím 
rychleji se turbína točí, tím větší je podíl rotačního proudění a snižuje se moment. Rotační 
proudění pak způsobí rotaci statoru [17], [18], [19]. 
Obr. 11 Schéma hydrodynamického měniče momentu [16] 
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Hydrodynamické měniče momentu mají obecně nízkou účinnost způsobenou velkým 
prokluzem mezi čerpadlem a turbínou. Z toho důvodu je možné použít blokovací spojku, 
která při dostatečném snížení rozdílu rychlostí mezi čerpadlem a turbínou tyto dvě části 
semkne, čímž se jejich rychlosti vyrovnají a účinnost roste na 100% [20]. 
Hydrodynamický měnič bývá nejčastěji použit u automatických převodovek. 
1.3.3 PŘEVODOVKA 
Převodovka je částí automobilu, ve které dochází ke změně převodového poměru a tím i 
momentu přeneseného na kola.  
TYPY PŘEVODOVEK 
Převodovky automobilů lze rozdělit podle několika kritérií. Podle ovládání je můžeme 
rozdělit na automatické, manuální a sekvenční. 
Automatické převodovky nevyžadují po řidiči pro přeřazení žádnou akci, protože vše obstará 
elektronika. V sériové produkci jsou dnes velmi populární a vytlačují převodovky manuální. 
Zvláštním typem jsou převodovky s plynulou změnou převodu (CVT8). Ty dokážou spojitě 
měnit převodový poměr při konstantních otáčkách motoru. Ačkoli jsou nejvhodnější 
převodovkou pro spalovací motory, nejsou kvůli malé životnosti často používány [21], [22]. 
U manuálních převodovek je pro změnu převodu zapotřebí zásahu řidiče. Ten musí jak, 
přeřazovat, tak i ovládat spojku, což činí přeřazení velmi pomalým. Z toho důvodu se tyto 
převodovky v motorsportu nepoužívají, můžeme se s nimi ale běžně setkat v sériové produkci. 
                                                 
8
 z anglického Continuous Variable Transmission 
Obr. 12 Diagram hnací síly při použití hydrodynamického měniče [8] 
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Sekvenční převodovky jsou využívány především u sportovních aut. Řazení je možné pouze 
na sousední převod obvykle páčkami pod volantem. Sekvenční převodovky obsahují 
elektronicky řízenou spojku, tudíž řidič nemusí spojku obsluhovat. V dnešní době jsou již 
vyvinuty bezprodlevové převodovky, které mohou změnit převodový stupeň, aniž by došlo 
k přerušení přenosu krouticího momentu, čehož se s výhodou využívá v motorsportu. 
Konstrukčně lze takového přeřazení dosáhnout například dvěma spojkami, z nichž první je 
pro liché a druhá pro sudé převody. V každý okamžik je zařazen jeden aktivní a jeden 
předřazený stupeň. Bezprodlevové přeřazení bývá realizováno souběžným vypínáním jedné a 
spouštěním druhé spojky [21]. 
Z jiného hlediska je možné rozdělit převodovky na plynulé (CVT) a stupňovité (ostatní).  
Jak již bylo výše uvedeno, pro maximální využití výkonu motoru je třeba co nejvíce vyplnit 
plochu pod křivkou konstantního maximálního výkonu v trakčním diagramu (Obr. 10). 
Použije-li se stupňovitá převodovka, je nutno vhodně vybrat počet a poměry jednotlivých 
převodů. Z Obr. 10 je zřejmé, že i tvar momentové křivky výrazně ovlivňuje využití výkonu.  
Čím více převodů se použije, tím lépe se může vyplnit oblast ztrátového výkonu. Tento fakt je 
ale limitován ztrátami při přeřazení, kdy se na krátký časový okamžik musí přerušit přenos 
točivého momentu z motoru. Ani bezprodlevové převodovky nedokážou tomuto jevu zcela 
zamezit, proto je nutné zvolit takové množství převodů, aby ztráty při přeřazení 
nepřevyšovaly výhody lepšího využití výkonu. 
ODSTUPŇOVÁNÍ RYCHLOSTNÍCH STUPŇŮ 
Převodové stupně se volí tak, aby splňovaly jak požadavky na spotřebu paliva, tak i 
dostatečnou výkonnost vozu. První převodový stupeň se optimalizuje výhradně pro rozjezd 
z nulové rychlosti, další k maximální akceleraci při provozních rychlostech a poslední k co 
nejvyšší ekonomičnosti jízdy. Spotřeba paliva se může jednoduše snížit vhodnou řadící 
strategií. Na Obr. 13 je vidět mapa spotřeby paliva, která ukazuje závislost spotřeby paliva mp 
na otáčkách motoru a krouticím momentu. Černé rostoucí křivky vyjadřují zařazený 
rychlostní stupeň, modré hyperboly pak konstantní výkon [1]. 
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V motorsportu se dbá především na maximální zrychlení vozu, a tak se obvykle i poslední 
převodový stupeň volí dle tohoto požadavku.  
Rozsah rychlostních stupňů R se může buď předem určit9  a v tomto rozsahu zvolit ostatní 
převody nebo po volbě vypočítat10 dle rovnice (35). Rozsah rychlostních stupňů je poměrem 
maximálního převodového poměru11 imax a minimálního převodového poměru
12
  imin [8]. 
Při volbě převodů je také nutné volit stupně tak, aby nebyly příliš daleko od sebe. V opačném 
případě by docházelo ke značným rázům při přeřazení, což nejenom znesnadňuje plynulost 
řazení, ale i snižuje životnost samotné převodovky [24]. 
Při přeřazení se musí dbát také na to, aby otáčky po přeřazení na vyšší stupeň neklesly pod 
otáčky maximálního momentu motoru. Snížila by se totiž hnací síla a tím i oblast využití 
výkonu motoru. Navíc při dalším případném poklesu rychlosti by se hnací síla dále 
zmenšovala, což by znamenalo nutnost přeřadit zpět na nižší převod. Při zanedbání zpomalení 
                                                 
9
 nejčastěji známe-li požadovanou maximální rychlost použitím rovnice (22) pro maximální pracovní otáčky 
motoru 
10
 pokud předem není definovaná maximální rychlost; často v motorsportu 
11
 nejnižší převodový stupeň 
12
 nazýván také základní. Je to převod, na který se dosahuje maximální rychlosti 
 𝑅 =  
𝑖𝑚𝑎𝑥
𝑖𝑚𝑖𝑛
 (35) 
Obr. 13 Mapa spotřeby paliva [23] 
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během přeřazení můžeme maximální přípustný poměr dvou po sobě jdoucích převodů qmax dle 
této podmínky vyjádřit jako poměr maximálních provozních otáček motoru a otáček 
maximálního momentu (36). 
Za nejjednodušší odstupňování je považováno geometrické. 
Matematicky jej lze vyjádřit pomocí rovnice (37), ve které ij je j-tý převodový poměr a q je 
poměr dvou po sobě jdoucích převodů. 
Dalším typem je progresivní odstupňování, ve kterém se poměr dvou po sobě jdoucích 
převodů zmenšuje. Pro pětistupňovou převodovku platí (38). 
 
 
Z porovnání diagramů v Obr. 14 plyne nevýhoda geometrického odstupňování – rozdíl 
maximálních dosahovaných rychlostí mezi převodovými stupni se s vyšším převodem 
výrazně zvyšuje. 
  
 𝑞𝑚𝑎𝑥 =  
𝑛𝑚𝑎𝑥
𝑛𝑀𝑚𝑎𝑥
 (36) 
 𝑖1 =  𝑖𝑗𝑞
𝑗−1 (37) 
 𝑞12 >  𝑞23 >  𝑞34 >  𝑞45 (38) 
Obr. 14 Geometrické (vlevo) a progresivní (vpravo) odstupňování převodů [8] 
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1.4 MEZ PŘILNAVOSTI 
Točivý moment přenášený z motoru na kola nelze vždy plně využít, protože může dojít k 
prokluzu mezi pneumatikami a vozovkou. Tyto ztráty jsou nežádoucí a kladou na vývojáře 
vysoké nároky, protože je nutno najít kompromis mezi životností a přilnavostí pneumatik. 
Přilnavost mezi pneumatikou a povrchem vzniká dvěma mechanismy – adhezí a hysterezí. 
Adheze je způsobena vytvořením mezimolekulárních vazeb mezi pneumatikou a vozovkou. 
Hysterezní přilnavost je důsledkem deformace pneumatiky na nerovnostech. Přilnavost je 
ovlivněna například materiálem, teplotou, huštěním, dezénem nebo obvodovou rychlostí [1]. 
 
Obvodovou sílu Fc mezi pneumatikami a vozovkou můžeme vyjádřit pomocí součinitele 
přilnavosti µ v rovnici (39) [26]. 
 
Skluzový poměr s je při uvažování pouze podélného pohybu definován rovnicí (40), ve které 
ω reprezentuje úhlovou rychlost kola [27].  
 
Součinitel přilnavosti není jednoduché vyjádřit, protože se mění v závislosti na aktuálních 
jízdních podmínkách, proto se většinou určuje experimentálně.  
Pro účely této bakalářské práce bude součinitel přilnavosti považován za konstantu. 
 𝐹𝑐 =  𝑁𝜇 (39) 
 𝑠 =  
𝑟𝑑𝜔 − 𝑣
max (𝑟𝑑𝜔, 𝑣)
 (40) 
Obr. 15 Předehřívání pneumatik ve Formuli 1 [25]  
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Analogicky k rovnici (24) nyní můžeme záměnou hnací síly za maximální obvodovou (39) 
vyjádřit maximální dosažitelnou akceleraci limitovanou přilnavostí pneumatik ag. Pro vozidla 
s náhonem zadních kol platí (41), (42). 
Vyjádřením zrychlení z rovnice (42) dostáváme (43). 
Úpravou (43) na diferenciální tvar dostáváme (44). 
 𝐹𝐼𝑛 =  𝑍𝑟𝜇 − 𝐹𝑅𝑅 − 𝐹𝑅𝐺 − 𝐹𝐷𝐴 (41) 
   
 
𝜗𝑚𝑎𝑔 = 𝜇 (𝑚𝑝𝑟𝑔 cos(𝜑) + 𝑚
ℎ
𝐿
𝑎𝑔 + 𝑚𝑔
ℎ
𝐿
sin(𝜑) +
1
2
𝑐𝑟𝜌𝑆𝑥𝑣
2) −
𝑓 (𝑚𝑔 cos(𝜑) +
1
2
𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2)   −  𝑚𝑔 sin(𝜑) −  
1
2
𝑐𝑥𝜌𝑆𝑥𝑣
2 
(42) 
 𝑎𝑔 =
𝜌𝑆𝑥𝑣
2
2𝑚
(𝜇𝑐𝑟 − 𝑓𝑐𝑃 −  𝑐𝑥) + 𝜇 (𝑝𝑟 cos(𝜑) +
ℎ
𝐿 sin
(𝜑)) − 𝑓 cos(𝜑) − sin (𝜑)
1
𝑔 (𝜗 −  𝜇
ℎ
𝐿)
 (43) 
Obr. 16 Skluzová charakteristika pneumatiky pro různé podmínky [28] 
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Maximální zrychlení, které může vozidlo dosáhnout, lze vyjádřit jako (45) [10]. 
V případě, kdy je hnací síla větší než síla, kterou mezi sebou vozovka a pneumatika mohou 
přenést, dochází k prokluzu kol, čímž se snižuje zrychlení a kontrola nad vozem. Z toho 
důvodu se do aut instaluje systém trakční kontroly (TC13), který hlídá vztah mezi hnací a 
obvodovou silou a v případě, kdy by měl nastat prokluz, automaticky upravuje přenášenou 
hnací sílu. V motorsportu je tento systém povětšinou zakázán. 
1.5 BRZDĚNÍ 
Při jízdě požadujeme po autu nejenom dostatečné zrychlení, ale i dobrý brzdný výkon k 
zastavení vozidla. Dokáže-li vůz rychle snížit rychlost, zvyšuje se bezpečnost jízdy, která je 
dnes v sériové produkci automobilů na prvním místě. Je to také oblast, která rozhoduje o 
vítězi v motorsportu, protože čím rychleji dokáže jezdec zpomalit, tím vyšší maximální 
rychlosti může na konci rovinky dosáhnout, což sníží jeho čas v cíli. 
1.5.1 TYPY BRZD 
V silničním provozu se dnes můžeme setkat se dvěma typy brzd. Bubnové brzdy jsou k vidění 
na většině starších aut, mohou se objevit i u modernějších vozů především na zadních kolech. 
Tyto brzdy mají uvnitř bubnu spojeného s kolem třecí plochu, na kterou jsou ovládacím 
válcem přitlačovány brzdové čelisti. Schéma bubnových brzd je na Obr. 17 [29]. 
                                                 
13
 z anglického Traction Control 
 ?̈?𝑔 =
𝜌𝑆𝑥?̇?
2
2𝑚𝑔
(𝜇𝑐𝑟 − 𝑓𝑐𝑃 −  𝑐𝑥) + 𝜇 (𝑝𝑟 cos(𝜑) +
ℎ
𝐿 sin
(𝜑)) − 𝑓 cos(𝜑) − sin (𝜑)
1
𝑔 (𝜗 −  𝜇
ℎ
𝐿)
 (44) 
 𝑎𝑚𝑎𝑥 = 𝑚𝑖𝑛 (
𝑎𝑒
𝑎𝑔
) (45) 
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Modernějším typem jsou brzdy kotoučové. Hojně se využívají v sériové produkci a hrají 
významnou roli i v motorsportu. Jsou účinnější, protože zaručují lepší chladící podmínky, 
mívají nižší hmotnost, avšak jejich údržba bývá náročnější. Buben je zde zastoupen plochým 
kotoučem, na který brzdné destičky uvnitř třmenu působí tlakem. Třmen může být dle 
konfigurace buď pevný, nebo posuvný. Schéma kotoučové brzdy s pevným třmenem je na 
Obr. 18 [29]. 
 
  
Obr. 17 Schéma bubnové brzdy [30] 
Obr. 18 Schéma kotoučové brzdy [31] 
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1.5.2 OVLÁDÁNÍ BRZD 
Ovládání brzd bývá většinou přímé – brzdový pedál ovládá hydraulické zařízení, které 
kapalinou mění brzdný tlak. Pokud má ale vůz možnost rekuperovat energii, používá se 
systém Brake-by-wire (BBW). Řídící jednotka snímá polohu brzdového pedálu a následně 
rozděluje brzdnou sílu mezi rekuperační jednotku a samotné brzdy. Takto ovládané brzdy 
není jednoduché zkalibrovat, umožňují ale získávat energii, která se následně může použít 
k rozjezdu vozu. Tento systém je používán například na zadních kolech vozů Formule 1 [32]. 
1.5.3 PRŮBĚH BRZDĚNÍ 
Okamžiku, než začne automobil naplno brzdit, předchází určitý časový úsek.  
Řidič nejdříve musí zpozorovat překážku, případně brzdný bod, a poté vyměnit plynový pedál 
za brzdový, což způsobuje postupné, nikoliv skokové zvýšení brzdné síly. Ani vozidlo 
nereaguje okamžitě, a tak je nutné ještě přičíst zpoždění vozidla. 
Za dobu, než se začne naplno brzdit, ujede vůz určitou vzdálenost a změní se i jeho rychlost. 
Zpoždění brzdění je ovlivněno především řidičem, takže změna rychlosti a ujetá vzdálenost 
jsou individuální. Pro jednoduchost lze uvažovat pro reakční dobu řidiče a automobilu 
zrychlování na plný plyn a pro čas výměny pedálů lineární průběh poklesu hnací a růstu 
brzdné síly [8]. 
1.5.4 MAXIMÁLNÍ DECELERACE 
Při brzdění se dle rovnic (13) a (14) zvýší zatížení přední a sníží zatížení zadní nápravy. 
Brzdná síla přenášená mezi vozovkou a pneumatikou je úměrná součiniteli přilnavosti dle 
rovnice (39). Je-li na všech kolech součinitel přilnavosti stejný, znamená to, že přední kola 
mohou generovat větší brzdnou sílu než zadní. Rozdělení brzdných sil se proto volí tak, aby 
větší brzdná síla byla na přední nápravě. 
Maximální možné zpomalení limitované přilnavostí pneumatik ab pak můžeme vyjádřit 
analogicky k rovnici (41), ve které je nutno zaměnit hnací sílu za brzdnou. Protože součet 
normálových sil na obou nápravách dává celkovou normálovou sílu a brzdná síla má směr 
jízdních odporů, vyjádříme silovou rovnováhu jako (46). Do rovnice již není třeba zahrnovat 
účinky rotačních hmot, jedná se totiž o sílu z brzdného momentu zmenšenou o tyto účinky. 
Vyjádřením zrychlení z rovnice (47) dostáváme (48).  
 𝑚𝑎𝑏 = − 𝑁𝜇 − 𝐹𝑅𝑅 − 𝐹𝑅𝐺 − 𝐹𝐷𝐴 (46) 
   
 
𝑚𝑎𝑏 = −𝜇 (𝑚𝑔 cos(𝜑) +
1
2
𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2) − 𝑓 (𝑚𝑔 cos(𝜑) +
1
2
𝑐𝑃𝜌𝑆𝑥𝑣
2) −
 𝐺 sin(𝜑) −  
1
2
𝑐𝑥𝜌𝑆𝑥𝑣
2 
(47) 
 𝑎𝑏 = −
𝜌𝑆𝑥𝑣
2
2𝑚
(𝑐𝑃𝜇 + 𝑐𝑃𝑓 + 𝑐𝑥) − (𝜇 + 𝑓)𝑔 cos(𝜑) − 𝑔 sin(𝜑) (48) 
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Úpravou (48) na diferenciální tvar dostáváme (49). 
Rovnice (49) vyjadřuje maximální dosažitelnou deceleraci, tedy takovou, ve které se poměrné 
rozdělení brzdných sil mezi přední a zadní nápravu dynamicky mění. Pokud bychom chtěli 
neměnné rozdělení brzdných sil, rovnice by se zkomplikovala, protože by se musela určit 
limitující náprava a z té dopočítat brzdná síla na druhé nápravě. 
Poměr brzdné síly na přední nápravě pbf lze vyjádřit rovnicí (50), ve které Bf je brzdná síla na 
přední nápravě a B celková brzdná síla. 
Pokud by byl poměr zatížení větší než poměr brzdných sil na předních a zadních kolech, 
limitující náprava by byla zadní. Kdyby se spočítala celková brzdná síla ze zatížení přední 
nápravy Btf (51), vyšla by síla větší, než při ideálním poměru brzdných sil, což není možné. 
Spočte-li se celková brzdná síla ze zadní nápravy Btr (52), brzdná síla vyjde menší než ideální. 
Tuto sílu pak můžeme považovat za maximální pro daný brzdný poměr (53).  
Pro silovou rovnováhu pak platí (54). 
Vyjádřením maximální brzdné decelerace z přední nápravy abtf a zadní nápravy abtr dostá-
váme rovnice (55) a (56). 
Z této rovnice lze obdobně jako v předchozím případě vyjádřit maximální dosažitelnou 
deceleraci abt (57). 
 
 ?̈?𝑏 = −
𝜌𝑆𝑥?̇?
2
2𝑚
(𝑐𝑃𝜇 + 𝑐𝑃𝑓 + 𝑐𝑥) − (𝜇 + 𝑓)𝑔 cos(𝜑) −  𝑔 sin(𝜑) (49) 
 𝑝𝑏𝑓 =  
𝐵𝑓
𝐵
 (50) 
 𝐵𝑡𝑓 = 𝜇𝑍𝑓 ( 
1
𝑝𝑏𝑓
) (51) 
   
 𝐵𝑡𝑟 = 𝜇𝑍𝑟 ( 
1
1 − 𝑝𝑏𝑓
) (52) 
   
 𝐵 =  𝑚𝑖𝑛 (
𝐵𝑡𝑓
𝐵𝑡𝑟
) (53) 
 𝑚𝑎𝑏𝑡 = −𝐵 − 𝐹𝑅𝑅 − 𝐹𝑅𝐺 − 𝐹𝐷𝐴 (54) 
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Pokud by řidič brzdil příliš razantně, obvodová síla by vzrostla tak, že by ji pneumatiky 
nebyly schopné přenést na vozovku a kola by se zablokovala, což by vedlo ke zhoršené 
ovladatelnosti vozidla a zhoršení brzdného výkonu. Auta proto bývají vybavena systémem 
proti prokluzu kol ABS
14
. 
 
 
                                                 
14
 z anglického Anti-lock Brake System 
𝑎𝑏𝑡𝑓 = 
 
−𝜇 (
1
𝑝𝑏𝑓
) [𝑚𝑔(1 − 𝑝𝑟) cos(𝜑) −
𝑚𝑔ℎ
𝐿 sin
(𝜑) +
1
2 𝑐𝑓𝜌𝑆𝑥𝑣
2] − 𝐹𝑅𝑅 − 𝐹𝑅𝐺 − 𝐹𝐷𝐴
𝑚 −
𝜇ℎ𝑚
𝐿 (
1
𝑝𝑏𝑓
)
 
(55) 
  
𝑎𝑏𝑡𝑟 = 
 
−𝜇 (
1
1 − 𝑝𝑏𝑓
) [𝑚𝑔𝑝𝑟 cos(𝜑) +
𝑚𝑔ℎ
𝐿 sin
(𝜑) +
1
2 𝑐𝑟𝜌𝑆𝑥𝑣
2] − 𝐹𝑅𝑅 − 𝐹𝑅𝐺 − 𝐹𝐷𝐴
𝑚 +
𝜇ℎ𝑚
𝐿 (
1
1 − 𝑝𝑏𝑓
)
 
(56) 
  
𝑎𝑏𝑡 =  𝑚𝑖𝑛 (
𝑎𝑏𝑡𝑓
𝑎𝑏𝑡𝑟
) (57) 
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2 OPTIMALIZAČNÍ ALGORITMUS 
V současném motorsportu o výsledku často rozhodují zlomky sekundy. Každý detail může 
v celkovém součtu výrazně ovlivnit výsledný čas, proto je potřeba vyladit každou část tak, 
aby podávala maximální výkonnost. Obvykle existuje nepřeberné množství různých 
nastavení, která je možno použít. Volba nejvhodnější konfigurace není jednoduchým úkolem, 
protože závisí nejenom na parametrech okruhu, ale i na stylu jízdy, teplotě tratě a vzduchu, 
vlhkosti, rychlosti a směru větru a na mnoho dalších aspektech. Jelikož odzkoušení všech 
variant není z časového ani finančního hlediska možné, začaly se pro tyto účely používat 
počítače, které virtuálně simulují jízdu a na základě těchto simulací provedou vyhodnocení 
nejvhodnějšího nastavení. Tyto výsledky se pak otestují přímo na dráze. Konečné nastavení se 
doladí dle potřeb pilota a získaných telemetrických dat. Díky sbíraným telemetrickým datům 
probíhají na počítačích simulace i během jízdy. To umožňuje pozměnit určitá nastavení 
v závislosti na změně jízdních podmínek, což má za následek další snížení konečného času 
v cíli.  
Snad všechny týmy v profesionálním motorsportu používají optimalizační programy, které 
jim pomáhají najít nejlepší nastavení. Většinou si týmy vytvářejí programy samy a jsou jejich 
tajemstvím. Obecně je ale možné říci, že všechny takové programy pracují na podobném 
principu. Ze vstupních dat sestaví dle mnoha podmínek a omezení rovnice popisující jízdu, 
které následně řeší a pro mnoho proměnných (zastupujících nastavitelné oblasti) hledají 
časové minimum.  
V následujícím textu je popsán algoritmus pro výběr optimálních převodových poměrů. 
Algoritmus byl vytvořen v programovém prostředí MATLAB a je zjednodušen na rovinky. 
2.1 FUNKCE POUŽITÉ V ALGORITMECH SIMULACE A OPTIMALIZACE 
V této kapitole jsou popsány všechny vytvořené pomocné funkce potřebné pro chod algoritmů 
simulace a optimalizace. 
ACCEL 
Funkce accel zastupuje základní rovnici zrychlení (45) a slouží jako vstupní argument do 
funkce ode45. Momentová křivka je zde ze zadaných bodů aproximována kubickým 
splajnem.  
ACCEL2 
Podobně jako accel i tato funkce obsahuje předpis rovnice (45), která je dále pomocí řešiče 
diferenciálních rovnic ode45 vyřešena. Tato funkce je ale přizpůsobena rozjezdu vozidla 
z nulové rychlosti, kdy je potřeba pomocí spojky překonat mezeru mezi nulovou rychlostí a 
nejnižší možnou rychlostí při jízdě na první převod. Během zrychlování na tuto rychlost se 
povoluje spojka, v ideálním případě tak, aby se otáčky držely na hodnotě otáček maximálního 
momentu motoru. Poskytovaný točivý moment motoru je proto v této oblasti konstantní až do 
bodu momentového maxima a dále kopíruje reálnou momentovou křivku.  
ACCEL_ROUGH 
Úkolem této funkce je vypočíst průměrné zrychlení vozidla pro daný úsek. Oblast mezi 
počátečními a maximálními otáčkami se lineárně vyplní a z momentové křivky se pro ně určí 
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krouticí moment. Rovnicí (22) se pak otáčky převedou na rychlost a dle rovnice (45) je 
spočítáno zrychlení. Aritmetickým průměrem těchto hodnot se získá průměrné zrychlení. 
BRAKE 
V této funkci je vyjádřena rovnice (57) pro maximální dosažitelné zpomalení při konstantním 
brzdném poměru a je dále řešena pomocí ode45. 
BRAKE_ROUGH 
Obdobně jako accel_rough slouží tato funkce k vypočtení průměrné decelerace při brzdění 
z průměrné rychlosti vozidla. Principiálně tato funkce funguje stejně jako accel_rough, není 
však nutné hledat krouticí moment motoru.  
ENGINE_SPEED 
Smyslem této funkce je pomocí rovnice (22) přepočíst rychlost vozidla na otáčky motoru. 
GEAR1 
Gear1 obsahuje výpočet prvního převodového stupně ze známého druhého. Řešení vychází 
z předpokladu poklesu otáček motoru při přeřazení na otáčky maximálního točivého 
momentu.  
GEAR1OPTIMIZATION 
V optimalizačních algoritmech je potřeba vybrat nejvhodnější první převod, který se používá 
výhradně pro rozjezd z nulové rychlosti. Tato funkce obsahuje předpis pro simulaci zrychlení 
při jízdě na dostupné „jedničky“ dle známého druhého převodu. Po vyhodnocení se vybere 
nejrychlejší varianta. 
Simulace je realizována na startovní rovince rozjezdem z nulové rychlosti, přeřazením na 
druhý převod a zrychlováním až po dosažení maximálních otáček motoru (vše funkce accel). 
INITIAL_GEAR 
V této funkci se z předem vypočtené rychlosti přeřazení (viz dále) a z nájezdové rychlosti na 
rovinku vypočítá nejnižší nájezdový převodový stupeň – ten bude v následujícím textu 
označován za základní. Řešením diferenciální rovnice funkce accel se simuluje zrychlení, 
přeřazení a opětovné zrychlení do řadící rychlosti základního nájezdového převodu. Výsledný 
čas se pak srovná s časem vypočteným z akcelerace na převod o 1 vyšší, než základní a 
vybere se rychlejší varianta.  
INITIAL_GEAR_ROUGH 
Initial_gear_rough je obdobou funkce initial_gear, s odlišností, že zrychlení při rozjezdu a 
přeřazení je aproximováno konstantní hodnotou z accel_rough. 
INTERSECTION 
Hledání průsečíku dvou křivek a číselné vyjádření ostatních veličin v tomto bodě jsou 
realizovány pomocí této funkce. Princip je následující: obě křivky jsou v MATLABu defi-
novány několika body spojenými úsečkami. Pro jednotlivé body první křivky se dohledají 
nejbližší body druhé křivky – takto vzniknou páry bodů, které se vyšetřují. Funkční hodnoty 
těchto bodů se od sebe odečtou a zaznamenají do matice. Mezi body, ve kterých se mění 
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znaménko, dochází k protnutí. Nyní se tyto body u obou křivek proloží přímkou a dohledá se 
pozice jejich průsečíku. V tomto bodě se pak dopočítají rychlost a zrychlení a vyjádří se 
pozice posledního bodu před průsečíkem pro potřeby případného skládání křivek. 
INTERSECTION2 
Tato funkce se použije v případě, že není nutné dohledávat hodnoty ostatních veličin v místě 
průsečíku. 
ODESTOP 
Odestop zahrnuje předpis pro ukončení výpočtu rovnice akcelerace. To nastane v případě, kdy 
otáčky motoru vzrostou na maximální provozní otáčky. 
ODESTOP2 
Podobně jako odestop slouží tato funkce jako ukončovací podmínka výpočtu rovnice 
akcelerace. V tomto případě se ale výpočet ukončí při dosažení maximální rychlosti 
předchozího převodu. Tuto podmínku využívá funkce initial_gear pro porovnání nájezdových 
převodových stupňů. 
POWER_TORQUE 
Tato funkce má za úkol vykreslit závislosti točivého momentu a výkonu na otáčkách motoru. 
SAWTOOTH 
Sawtooth je funkcí mající za úkol zobrazit pilový diagram ze zadaných převodů. 
SIMULATION_OPTIMIZATION 
Simulation_optimization je obdobou algoritmu simulation popsaném v následující kapitole, je 
ale z důvodu výpočtového času ochuzen a výpočet zrychlení, otáček motoru a zařazeného 
rychlostního stupně. 
SIMULATION_ROUGH 
Tato funkce slouží k hrubé simulaci průjezdu rovnými úseky z vybraných převodových 
poměrů. V této simulaci se používají zjednodušené výpočty, které výrazně zkracují výpočetní 
čas. Během rozjezdu je zde počítáno s konstantním zrychlením vypočteným pomocí 
accel_rough, průměrnou deceleraci při brzdění pak udává funkce brake_rough. 
TRACTIVE_EFFORT 
Tractive_effort vykresluje závislost hnací síly na rychlosti pro jednotlivé převodové stupně. 
V diagramu se navíc vyskytuje křivka ohraničující oblast maximálního využití výkonu. 
Hranice této oblasti, jak již bylo výše zmíněno, se skládá z křivky maximálního výkonu 
motoru, vypočtené pomocí rovnice (32) a rovnice maximální obvodové síly mezi zadními 
pneumatikami a vozovkou při zanedbání dynamické změny zatížení vlivem setrvačných sil 
(58). 
 𝐹𝑐𝑟 = 𝜇 (𝑝𝑟𝑚𝑔 +
1
2
𝑐𝑟𝜌𝑆𝑥𝑣
2) (58) 
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USABLE_GEARS_SELECTION 
Při optimalizaci je nutné ze všech možných kombinací převodů odstranit ty, které jsou 
nesmyslné. Tento algoritmus vytvoří tabulku obsahující všechny možné kombinace, která se 
dále redukuje o vyřazené varianty. Kombinace musí být seřazeny sestupně dle převodového 
čísla a při přeřazení nesmí otáčky klesnout pod minimální pracovní.  Převody ale naopak musí 
být od sebe dostatečně vzdáleny, což je realizováno podmínkou minimálního poklesu otáček 
při řazení. Dále je dle podmínky nulové akcelerace vyčísleno minimální převodové číslo 
posledního stupně a nakonec je spočítán minimální převodový poměr pro druhý rychlostní 
stupeň, na něž jsou kladeny požadavky, aby v nejpomalejším místě trati nemusela být řazena 
jednička. Výsledkem je tabulka obsahující všechny použitelné kombinace převodů. 
VARIABLES 
Variables je funkce, která načítá vstupní argumenty z tabulek car.xlsx, track.xlsx , engine.xlsx 
a gears.xlsx. 
2.2 SIMULACE 
Nezbytnou součástí optimalizace je sestavení matematického modelu pro simulaci ze zada-
ných parametrů. Seznam zadaných veličin a jejich hodnoty jsou v příloze.  
2.2.1 POPIS ALGORITMU 
Po spuštění algoritmu se načtou vstupní parametry zavoláním funkce variables. 
Poté proběhne výpočet rychlosti, ve které se přeřazuje15. Pro přepočet otáček na rychlost 
vozidla je použita rovnice (22). Posléze se funkcí initial_gear vypočte nájezdový převodový 
poměr. Pro jednotlivé rovinky se vypočítají iniciační zrychlení z rovnice (45) a otáčky 
motoru dle (22).  
Nyní se rozbíhá smyčka pro simulaci jízdy, která je ukončena po simulaci jízdy na všech 
rovinkách. Tato smyčka obsahuje rozjezd a brzdění do zatáčky. Rozjezd obsahuje další 
cyklus, který se opakuje, dokud není dosaženo konce rovinky.  
Po vyjádření počátečních podmínek se řeší rovnice akcelerace (accel), omezená předpisem 
odestop pomocí ode45. Z rovnice se vyjádří rychlost, zrychlení a ujetá vzdálenost, doplní se 
zařazený rychlostní stupeň a dopočítají se otáčky motoru. Následuje proces přeřazování. Ten 
je též realizován řešením diferenciální rovnice accel pomocí ode45, zde je ovšem nutno 
zohlednit koeficient k = 0 v rovnici (29), vyjadřující, že na kola není přiváděna hnací síla. 
Jako počáteční podmínky pro tuto rovnici jsou použity poslední vypočítané body z rovnice 
akcelerace. Rychlost v tomto procesu klesá, zrychlení je záporné vlivem odporových sil, 
otáčky motoru klesají. Výpočet trvá po dobu přeřazování definovanou ve vstupních 
argumentech. Po výpočtu každé rovnice se výsledek doplní k dříve vypočteným hodnotám a 
proběhne kontrola vzdálenosti, ve které se vyšetří, zda došlo k překonání délky rovinky. 
Pokud se konce nedosáhlo, zjistí se, zda je k dispozici další převod. Je-li tomu tak, opakuje se 
smyčka pro rozjezd. Není-li k dispozici další převod, vůz se přepne do režimu omezovače 
otáček a jede konstantní rychlostí až do konce rovinky. Zde je nutno odmazat poslední úsek 
                                                 
15
 vzhledem k tvaru zadané momentové křivky motoru a vzhledem k rozdílu převodových poměrů probíhá řazení 
v tomto algoritmu při dosažení předem stanovených otáček motoru; obecně se řadící rychlost zjišťuje ze 
závislosti  hnací síly na rychlosti pro zařazený a následující převod 
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přeřazování, ke kterému nemůže dojít a navázat na poslední akceleraci. Simulaci rozjezdu je 
možno vidět na Obr. 19. Smazaný úsek přeřazování je označen přerušovanou čarou. 
 
Jakmile je dosaženo konce rovinky, cyklus rozjezdu je ukončen a začíná fáze brzdění. Jako 
první krok je nutno provést kontrolu nutnosti brždění. Pokud vůz na konci rovinky dosáhl 
rychlosti vyšší, než rychlost výjezdu z rovinky, je nutné brzdit. 
Je-li brzdění nutné, je řešena rovnice brzdění (brake). Za počáteční podmínky jsou dosazeny 
podmínky výjezdové. Z toho důvodu je pak potřeba invertovat pořadí indexů bodů vzniklých 
jejím řešením. Funkcí intersection aplikovanou na křivku rozjezdu a brzdění se nalezne 
brzdný bod. 
Následuje ověření výhodnosti posledního řazení, které má zjistit, zda by bylo výhodnější 
místo posledního přeřazení jet na omezovač. Nejdříve je zjištěno, jestli na rovince došlo 
alespoň k jednomu přeřazení. Pokud ano, nalezne se místo, kde se přeřadilo naposledy a zjistí 
se čas, který uplynul do zahájení brzdění. Paralelně se nahradí oblast posledního přeřazování a 
akcelerace omezovačem rychlosti a dopočítá se čas potřebný k dosažení původně spočítaného 
brzdného bodu. Oba časy se pak porovnají a vybere se rychlejší varianta. Je-li výhodnější 
použití omezovače, je třeba znovu pomocí funkce intersection spočítat brzdný bod. 
K podřazení dochází ve chvíli, kdy otáčky klesnou na otáčky maximálního momentu (22). 
Posledním krokem smyčky je složení a ořezání úseků rozjezdu a brzdění (Obr. 20). 
Výsledky se poté zaznamenají a následuje-li další rovinka, celá smyčka se pro ni opakuje. 
Jakmile je simulace všech rovných úseků dokončena, sečte se celkový čas a vykreslí se 
výsledky. 
Obr. 19 Simulace rozjezdu 
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Algoritmus je napsán tak, aby zobrazil závislosti ujeté vzdálenosti, rychlosti, zrychlení, 
zařazeného převodu a otáček motoru na čase a závislost času, rychlosti, zrychlení, zařazeného 
převodu a otáček motoru na vzdálenosti. K těmto grafům jsou dále vykresleny 
charakteristické křivky motoru (power_torque), diagram hnací síly v závislosti na rychlosti 
vozidla (tractive_effort) a pilový diagram (sawtooth). 
Ve výpočtu je pro jednoduchost zanedbána rychlost větru, výměna pedálů probíhá skokově (je 
zanedbána reakční doba) a sklon vozovky je uvažován konstantní během celého rovného 
úseku. 
Blokové schéma simulace je na Obr. 21. 
Obr. 20 Složení a ořezání úseků rozjezdu a brzdění 
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 Obr. 21 Blokové schéma algoritmu simulace 
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2.3 OPTIMALIZACE 
Jakmile je sestaven algoritmus pro simulaci, je možné zahájit výběr nejvhodnějších 
převodových poměrů pro jednotlivé rychlostní stupně. K tomuto úkolu lze přistupovat dvěma 
způsoby – matematicky a experimentálně. V případě matematického vyjádření by se musela 
vyjádřit první derivace času podle převodových poměrů a následně by se takto vzniklá 
rovnice porovnala s nulou. Řešením pro definovaný počet konstantních převodových poměrů 
by se získaly exaktní výsledky. Problémem tohoto přístupu by ale byla velká výpočtová 
náročnost vzhledem ke struktuře algoritmu. Proto jsem zvolil druhou variantu – 
experimentální přístup. Zde lze také k problému přistoupit několika způsoby. Dva z nich jsou 
prezentovány v následujícím textu. 
Optimalizační program je přizpůsoben k použití pro závodní vozy formulového typu s 
pětistupňovou převodovkou a parametry definovanými v souborech car.xlsx, engine.xlsx, 
track.xlsx a gears.xlsx.  
2.3.1 METODA ODZKOUŠENÍ VŠECH VARIANT 
Nejjednodušším přístupem, jak najít nejrychlejší převody je sestavení algoritmu, který 
otestuje všechny možné varianty. Z hlediska výběru ze známých převodů se jedná o 
nejspolehlivější metodu, jejím úskalím je však poměrně velká časová náročnost.  
Z tohoto důvodu jsem se rozhodl problém řešit dvoufázově. 
V první fázi jsou po načtení vstupních parametrů pomocí funkce usable_gears_selection 
vybrány použitelné kombinace převodů. Všechny kombinace se následně funkcí 
simulation_rough odzkouší a následně se vyberou ty kombinace, u kterých byl vypočten 
nejkratší průjezd rovnými úseky. 
V druhé fázi se tyto vybrané kombinace simulují přesně ve funkci simulation_optimization. 
Výsledné časy se porovnají a převody s nejrychlejším časem jsou považovány za 
nejvhodnější.  
Vzhledem k předpokladu použití prvního rychlostního stupně pouze pro rozjezd z nulové 
rychlosti jsou odzkoušeny stupně 2 až 5.  
Pokud je pro první stupeň na výběr z více než jednoho převodového poměru, je nutno tento 
převod dimenzovat na rozjezd ze stání. Výběr tohoto převodu proběhne ve funkci 
gear1optimization.  
Algoritmus je ukončen vyhodnocením výsledků a nabídkou okamžitého simulování vybra-
ných převodů zavoláním funkce simulation. 
2.3.2 METODA KONVERGENCE 
Principem této metody je konvergentní metodou nalézt teoreticky nejlepší převodové poměry 
a k těm přiřadit nejbližší převody, ze kterých je možno vybírat. 
Program MATLAB obsahuje v přídavném balíčku Optimization Toolbox funkci fminsearch, 
která dokáže hledat lokální minima funkcí více proměnných. Po zadání výchozích bodů, u 
kterých se předpokládá extrém, tento algoritmus dle určitého kritéria vybírá hodnoty nezávisle 
proměnných tak, aby se jejich funkční hodnota postupně přibližovala minimu. 
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Aby bylo možné tuto funkci efektivně použít, je nutné nalézt meze, ve kterých se převodové 
poměry mohou nacházet. Podobně jako v optimalizaci metodou odzkoušení všech variant se 
první stupeň dopočte ze známého 2. převodu. Je možné pro něj použít stejnou podmínku, jako 
ve funkci usable_gears_selection, tedy tak, aby při minimálních otáčkách na druhý rychlostní 
stupeň nebylo nutné řadit jedničku. Převodové číslo pátého stupně je naopak dimenzováno 
tak, aby při otáčkách maximálního momentu nemohlo dojít vlivem odporových sil 
k deceleraci. Mezi takto vypočtenými převodovými poměry se lineárně rozdělí zbylé převody. 
Poté, co se příkazem fminsearch z funkce simulation_optimization vypočtou teoreticky 
nejlepší převodové poměry, dohledají se k těmto poměrům nejbližší dostupné převody. Jejich 
použitelnost se pak zkontroluje funkcí usable_gears_selection. Nakonec jsou tyto převody 
odzkoušeny a výsledky vyhodnoceny. První převod se nalezne pomocí gear1optimization. 
Tímto je algoritmus ukončen, vypíší se výsledky a je nabídnuta možnost okamžité simulace. 
2.4 OVLÁDÁNÍ A SPOUŠTĚNÍ ALGORITMŮ 
Jak je zřejmé z předchozího textu, všechny algoritmy jsou matlabovské funkce. K jejich 
spuštění je nutné mít spuštěný program MATLAB s nastavenou pracovní složkou, ve které 
jsou umístěny všechny funkce. Pro zaručení funkčnosti je doporučeno použít verzi 8.1 nebo 
vyšší s licencí na Optimization Toolbox a Signal Processing Toolbox.  
Vstupní parametry jsou do funkcí načítány z excelových souborů car.xlsx, engine.xlsx, 
track.xlsx a gears.xlsx. V těchto souborech je možné parametry měnit, nesmí se však zaměnit 
pořadí, ve kterém jsou v souboru zapsány, ani přidávat či odebírat řádky a sloupce. V souboru 
gears.xlsx je doporučeno sestupné seřazení převodových poměrů pro jednotlivé rychlostní 
stupně a též řazení rychlostních stupňů v pořadí 1-2-3-4-5.  
2.4.1 MOMENTOVÁ A VÝKONOVÁ CHARAKTERISTIKA MOTORU 
Charakteristiky motoru lze zobrazit příkazem power_torque. Data jsou načtena pomocí 
funkce variables z excelového souboru engine.xlsx, tudíž není nutné zadávat vstupní 
argumenty. Výstupem je graf závislosti točivého momentu a výkonu na otáčkách. 
2.4.2 TRAKČNÍ DIAGRAM 
Zadáním kódu tractive_effort (iT) do příkazového řádku lze zobrazit závislost hnací síly na 
rychlosti vozidla. Vektor iT zde reprezentuje zadané převodové poměry, které má algoritmus 
simulovat. Pokud iT není uložen v pracovním poli, lze jej zadat například ve tvaru [2.5000, 
2.0000, 1.5000, 1.3000, 1.1500]. 
2.4.3 PILOVÝ DIAGRAM 
Pilový diagram se spustí příkazem sawtooth (iT), kde iT má stejný význam jako v trakčním 
diagramu. 
2.4.4 SIMULACE 
Simulace se spouští příkazem [simul] = simulation (iT). Vektor iT má stejný význam jako 
v předchozích případech. 
Po doběhnutí algoritmu se vypíší výsledky a zobrazí se grafy vypočtených hodnot v závislosti 
na čase a vzdálenosti, hnací diagram, pilový diagram a charakteristika motoru.  
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Výstupem této funkce je struktura16 simul, která obsahuje všechny spočítané závislosti a je 
organizována v pořadí rovných úseků. Po otevření struktury lze dvojitým kliknutím otevřít 
data simulace vybrané rovinky. Význam veličin je uveden v Tab. 3. 
Tab. 3 Význam veličin ve struktuře simul 
Označení veličiny Jednotka Význam 
x [m] vzdálenost od startovní čáry17 
v [m·s-1] rychlost 
a [m·s-2] zrychlení 
t [s] čas 
gear [-] zařazený převod 
n [min
-1
] otáčky motoru 
tAbs [s] absolutní čas 
 
2.4.5 OPTIMALIZACE METODOU ODZKOUŠENÍ VŠECH VARIANT 
Tuto optimalizaci lze spustit příkazem [iBG, simul] = optimization (Kr). Vstupní argument Kr 
zastupuje časové kritérium, podle kterého se vybírají nejrychlejší varianty z hrubé simulace. 
Do příkazu se zadává jako skalár, rozměr je [s]. Je-li například Kr = 1,25, všechny varianty, 
které byly nejvýše o 1,25 sekundy pomalejší než nejrychlejší varianta, jsou simulovány 
přesně. Snížením hodnoty Kr se značně zvyšuje rychlost výpočtu, zvyšuje se ale také 
pravděpodobnost vyřazení optimálních převodů. Z experimentálního testování doporučuji 
používat hodnotu Kr = 1,5. Při nastavení kritéria na velmi vysokou hodnotu (např. Kr = 10), 
docílí se naprosto přesného, avšak časově náročného výběru. 
                                                 
16
 datový typ MATLABu 
17
 první rovinka začíná před startovní čarou, proto je její počáteční poloha záporná 
Obr. 22 Vypsání výsledků algoritmu simulace 
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Po doběhnutí algoritmu se vypíší výsledky a zobrazí dotaz, zda mají být ihned simulovány.  
Zadáním „y“ se spustí simulace a zobrazí se příslušné grafy (viz výše).  Zadá-li se „n“, 
algoritmus se ukončí. V tomto případě je výstupem simul prázdný vektor [ ]. 
Výstupní argument iBG obsahuje vektor převodů nejrychlejší zjištěné varianty. 
2.4.6 OPTIMALIZACE METODOU KONVERGENCE 
Tento algoritmus je možné spustit zapsáním [iOpt, iBG, simul] = optimization_ml do příkazo-
vého řádku. Pro funkčnost tohoto algoritmu není nutno zadávat žádné vstupní argumenty.  
Výstupní vektor iOpt skrývá teoreticky optimální převodové poměry vypočtené funkcí 
fminsearch, iBG pak obsahuje nejrychlejší variantu z dostupných převodů. 
Podobně jako u metody odzkoušení všech variant se po doběhnutí vypíší výsledky a zobrazí 
se dotaz, zda mají být ihned simulovány, a opakuje se iterace popsaná v druhém odstavci 
předchozí podkapitoly.  
2.4.7 OSTATNÍ FUNKCE 
Zbylé funkce jsou součástmi výše zmíněných algoritmů a proto je bezpředmětné je jednotlivě 
spouštět. 
2.5 OVĚŘENÍ ALGORITMŮ A SROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ 
Pro ověření výsledků byla použita data z Autodromu Most (Obr. 23) a vozu specifikace 
Formule Renault 2.0. Hodnoty zadaných parametrů jsou uvedeny v Tab. 4, Tab. 5, Tab. 6 a 
Tab. 7 v příloze. K výpočtu metodou odzkoušení všech variant bylo použito časové kritérium 
Kr = 1.5. 
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Ze srovnání výsledků z Obr. 24 lze vidět shodnost řešení obou algoritmů. 
  
Obr. 23 Mapa Autodromu Most s vyznačenými úseky, které jsou považovány za rovné [33] 
Obr. 24 Srovnání výsledků optimalizačních algoritmů 
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Následnou simulací lze získat data, která je možné srovnat s daty z telemetrie18 (Obr. 25,  
Obr. 26). 
 
 
 
                                                 
18
 v oblastech, kde je čára tečkovaná, vůz projíždí zatáčkami; zatáčky nejsou v simulaci zahrnuty 
Obr. 25 Závislosti získané simulací jako funkce času 
Obr. 26 Závislosti získané simulací jako funkce vzdálenosti 
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Obr. 27 Detail simulace průjezdu na druhé rovince 
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Z Obr. 29 je vidět, že při jízdě na první převodový stupeň je zrychlení limitováno přilnavostí 
pneumatik, zatímco od druhého převodu dále je akcelerace limitována motorem. Aby nedošlo 
k prokluzu kol, při jízdě na první převodový stupeň není možné jet na plný plyn. Na druhou 
stranu, při akceleraci na vyšší převod na rovných úsecích nemůže k prokluzu kol dojít. 
 
  
Obr. 28 Momentová a výkonová charakteristika motoru 
Obr. 29 Závislost hnací síly na rychlosti 
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Za zmínku stojí ještě porovnání časové náročnosti obou způsobů optimalizace. U metody 
konvergence je výpočetní čas víceméně pořád stejný, protože nezávisí na počtu kombinací 
dostupných převodových poměrů. Pro druhou testovanou metodu jsou počet variant a hodnota 
kritéria Kr důležitým faktorem ovlivňujícím výpočetní čas, protože výrazně mění počet 
iterací, které jsou nutné k získání výsledku. Na Obr. 31 je vidět srovnání časové náročnosti 
obou algoritmů pro hodnoty Kr = 1 a Kr = 1,5. Optimalizace odzkoušení všech variant 
vykazuje pro obě hodnoty stejný výsledek. 
Obr. 30 Pilový diagram 
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Z Obr. 31 je vidět razantní zvýšení počtu iterací funkce simulation_optimization (ze 196 na 
304) při posunutí časového kritéria o 0,5 s. Ze srovnání času také plyne výhodnost použití 
metody konvergence při velkém počtu variant. V praxi však nebývá k dispozici tolik 
převodových poměrů, obvykle kolem tří na jeden převod. V tomto případě by byla výrazně 
rychlejší metoda odzkoušení všech variant. 
Obr. 31 Porovnání výpočetního času 
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ZÁVĚR 
V práci byly shrnuty základní poznatky podélné dynamiky závodních vozidel, které byly 
následně aplikovány v optimalizačním programu.  
Byly vytvořeny dvě verze algoritmu pro výběr optimálních převodových poměrů. První, 
využívající vestavěnou funkci MATLABu k experimentálnímu nalezení lokálního minima 
funkce více proměnných, funguje na principu přiřazení nejbližších dostupných převodů 
k převodovým poměrům nalezených touto funkcí. Druhá verze nalezne všechny kombinace, 
které lze z dostupných převodů vytvořit, selekcí vybere použitelné varianty a ty pak 
dvojfázově odzkouší. 
Po otestování obou algoritmů bylo dosaženo shodných výsledků. Z časového hlediska je 
vhodnější použít první variantu pro případ, že lze vybírat z mnoha převodových poměrů pro 
jednotlivé stupně, zatímco druhá varianta počítá rychleji, je-li k dispozici jen malý počet 
převodů. 
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a [m·s-2] zrychlení 
ab [m·s
-2
] maximální zpomalení limitované přilnavostí pneumatik 
abt [m·s
-2
] maximální zpomalení při stálém brzdném poměru 
abtf [m·s
-2
] maximální zpomalení spočítané ze zatížení přední nápravy 
abtr [m·s
-2
] maximální zpomalení spočítané ze zatížení zadní nápravy 
ae [m·s
-2
] maximální zrychlení limitované motorem 
ag [m·s
-2
] maximální zrychlení limitované přilnavostí pneumatik 
amax [m·s
-2
] maximální dosažitelné zrychlení 
B [N] celková brzdná síla 
Bf [N] brzdná síla na přední nápravě 
Btf [N] brzdná síla spočítaná ze zatížení přední nápravy 
Btr [N] brzdná síla spočítaná ze zatížení zadní nápravy 
cf [-] součinitel aerodynamického přítlaku na přední nápravě 
cp [-] součinitel aerodynamického přítlaku 
cr [-] součinitel aerodynamického přítlaku na zadní nápravě 
cw [m] obvod kola 
cx [-] součinitel aerodynamického odporu 
e [m] rameno valivého odporu 
f [-] součinitel valivého odporu 
Fc [N] obvodová síla mezi pneumatikami a vozovkou 
Fcr [N] obvodová síla mezi zadními pneumatikami a vozovkou 
FDA [N] aerodynamická odporová síla 
FIn [N] celková setrvačná síla 
FInr [N] setrvačná síla rotačního pohybu 
FInt [N] setrvačná síla translačního pohybu 
FLA [N] aerodynamická přítlačná síla 
FLAf [N] aerodynamická přítlačná síla na přední nápravě 
FLAr [N] aerodynamická přítlačná síla na zadní nápravě 
FRG [N] odporová síla stoupání 
FRR [N] síla valivého odporu 
Fw [N] hnací síla 
g [m·s-2] gravitační zrychlení 
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G [N] gravitační síla 
h [m] výška těžiště nad vozovkou 
if [-] převodový poměr rozvodovky 
imax [-] převodový poměr maximálního převodu 
imin [-] převodový poměr minimálního převodu 
iT [-] převodový poměr převodovky 
J [kg·m2] moment setrvačnosti 
Je [kg·m
2
] moment setrvačnosti motoru 
JT [kg·m
2
] moment setrvačnosti převodovky 
Jw [kg·m
2
] moment setrvačnosti kola 
k [-] koeficient rozhodující o náhonu kol 
l [m] vzdálenost ploch 
L [m] rozvor 
m [kg] hmotnost 
mp [g·kW
-1
h
-1
]      spotřeba paliva 
Me [N·m] točivý moment motoru 
Mw [N·m] točivý moment na hnacích kolech 
n [s
-1
] otáčky motoru 
n1 [s
-1
] otáčky na vstupní hřídeli 
n2 [s
-1
] otáčky na výstupní hřídeli 
nmax [s
-1
] maximální otáčky motoru 
nMmax [s
-1
] otáčky maximálního točivého momentu motoru 
N [N] normálová síla 
pbf [-] poměr brzdné síly na přední nápravě 
pr [-] poměrné zatížení zadní nápravy 
ps [Pa] statický tlak 
P1 [W] výkon na vstupní hřídeli 
P2 [W] výkon moment na výstupní hřídeli 
Pe [W] výkon od motoru 
Pmax [W] maximální výkon motoru 
Pw [W] výkon na hnacích kolech 
q [-] poměr dvou po sobě jdoucích převodů 
qmax [-] maximální přípustný poměr dvou po sobě jdoucích převodů 
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rd [m] dynamický poloměr kola 
rk [m] valivý poloměr kola 
R [-] rozsah rychlostních stupňů 
s [-] skluzový poměr 
S [m
2
] plocha desky 
Sx [m
2
] plocha čelního průmětu vozidla 
T [N] smyková síla 
v [m·s-1] rychlost pohybu 
v∞ [m·s
-1
] náporová rychlost 
V [m
3
] objem tělesa 
x͘ [m·s-1] rychlost pohybu 
ẍ [m·s-2] zrychlení 
ẍb [m·s
-2
] maximální zpomalení limitované přilnavostí pneumatik 
ẍe [m·s
-2
] zrychlení od motoru 
ẍg [m·s
-2
] maximální zrychlení limitované přilnavostí pneumatik 
Zf [N] zatížení přední nápravy 
Zr [N] zatížení zadní nápravy 
η [-] celková mechanická účinnost 
ηc [-] účinnost spojky 
ϑ [-] součinitel vlivu rotačních částí 
µ [-] součinitel přilnavosti 
µd [Pa·s] dynamická viskozita 
τ [Pa] smykové napětí 
ϕ [rad] úhel stoupání vozovky 
̈ϕ̈e [s
-2
] úhlové zrychlení výstupní hřídele motoru 
̈̈ϕ̈T [s-2] úhlové zrychlení výstupní hřídele převodovky 
̈ϕ̈w [s
-2
] úhlové zrychlení kola 
ρ [kg·m-3] průměrná hustota 
ω [s-1] úhlová rychlost kola 
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Tab. 4 Parametry vozidla a vnějších podmínek 
Veličina Označení  Hodnota Jednotka 
Gravitační zrychlení grav 9,81 [m·s-2] 
Obvod kola cw 1,725 [m] 
Hmotnost vozidla m 500 [kg] 
Hustota vzduchu ro 1,275 [kg·m-3] 
Plocha čelního průmětu vozidla Sx 1,016 [m2] 
Součinitel aerodynamického odporu cx 0,53 [-] 
Součinitel valivého odporu f 0,031 [-] 
Celková mechanická účinnost mef 0,95 [-] 
Součinitel vlivu rotačních částí theta 1,04 [-] 
Poměrné zatížení zadní nápravy pr 0,57 [-] 
Výška těžiště nad vozovkou h 0,2 [m] 
Rozvor L 2,645 [m] 
Součinitel přilnavosti fc 1,2 [-] 
Součinitel aerodynamického přítlaku na zadní 
nápravě 
cr 0,1 [-] 
Součinitel aerodynamického přítlaku na přední 
nápravě 
cf 0,05 [-] 
Čas změny převodu tGC 0,2 [s] 
Minimální pracovní otáčky motoru nmin 6265 [min-1] 
Maximální pracovní otáčky motoru nmax 9250 [min-1] 
Poměr brzdné síly na přední nápravě pbf 0,6 [-] 
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Tab. 5 Parametry rovinek 
Veličina Označení Jednotka 1 2 3 4 5 6 7 
Délka xTotal [m] 703,29 570 183,4 448,9 342,2 487 133,8 
Počátek xStart [m] -336,39 567,3 1312,7 1586,4 2142,8 2974,4 3636,4 
Nájezdová 
rychlost 
vin [km·h-1] 139,6 79,55 116,2 88,62 151,7 143,7 125,8 
Výjezdová 
rychlost 
vout [km·h-1] 182,3 158,3 127,5 172,6 172,4 181,5 142 
Stoupání inc [%] 2 0 10 -3 0 0 0 
Prodleva před 
rovinkou 
tD [s] 0 0 0 0 0 0 0 
 
Tab. 6 Charakteristika motoru 
Otáčky motoru [min-1] Výkon [hp] Točivý moment [N·m] 
6265 95,5 107,4 
6471 100 108,8 
6720 105,2 110,3 
6977 110 111 
7204 115 112,4 
7453 115,2 108,8 
7700 117,4 107,4 
7947 119,6 105,9 
8206 124,3 106,7 
8432 128,6 107,4 
8686 130,7 105,9 
8923 132,4 104,5 
9157 134,9 103,8 
9350 130,6 98,1 
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Tab. 7 Dostupné převody 
Počet zubů 1 Počet zubů 2 Převodový poměr Převod č. Dostupnost 
14 39 2,7857 1 1 
14 36 2,5714 1 1 
16 36 2,2500 2 2 
17 36 2,1176 2 1 
17 35 2,0588 2 1 
17 33 1,9412 2 1 
16 31 1,9375 2 1 
18 32 1,7778 2 2 
17 28 1,6471 3 1 
18 28 1,5556 3 1 
18 27 1,5000 3 2 
17 25 1,4706 3 1 
21 30 1,4286 3 1 
19 25 1,3158 3 3 
20 31 1,5500 4 1 
20 28 1,4000 4 3 
20 27 1,3500 4 1 
19 25 1,3158 4 2 
21 27 1,2857 4 1 
23 28 1,2174 4 1 
21 25 1,1905 4 1 
20 25 1,2500 5 1 
23 28 1,2174 5 1 
21 25 1,1905 5 1 
22 25 1,1364 5 1 
21 23 1,0952 5 1 
24 26 1,0833 5 2 
28 30 1,0714 5 1 
1 4,154 4,1540 rozvodovka 1 
 
  
